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失谐流体激励下叶盘结构响应特性

辛健强，王建军
（北京航空航天大学 能源与动力工程学院，北京１００１９１）

摘　　　要：对非均匀静子叶片分布影响下的失谐流体激励叶盘结构响应特性进行研究．首先推导叶盘结

构强迫共振条件与流体失谐设计理论；其次对工程叶盘结构响应分析的模态减缩方法和精细积分法进行理

论描述；最后给出数值算例，对谐调和失谐流体激励特性和实际工程叶盘的响应特性进行研究，分析流体失

谐设计方法对叶盘强迫响应的影响．在响应特性计算中，通过有限元方法得到叶盘的系统质量、阻尼和刚度

矩阵后，利用 ＭＡＴＬＡＢ软件编制程序进行响应特性分析．
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　　流体诱发强迫响应振动问题是航空发动机叶
盘结构振动问题的一种主要形式［１］．发动机中的
整体叶盘结构是典型的叶轮机械，传统设计中各
个叶盘扇区的物理性质和几何条件是完全相同

的，是一种谐调周期结构；并且各个静子叶片的设
计也是完全一致的，也是谐调周期结构．
但是实际中往往存在失谐．航空发动机叶盘

失谐现象分为结构失谐和流体失谐两类．结构失
谐指由于机械制造误差、材料分散性或者人为因
素，使得各个转子叶盘扇区之间出现一定的差异，
转子叶盘的循环对称性遭到破坏，进而影响其振
动特性的现象［２］．近些年来，国内外学者对结构失
谐问题进行了大量的研究工作并取得了相当研究

成果［３－７］．流体失谐是指由于人为对静子叶片进行
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某种非对称设计后，作用于各个转子叶片上的气
动载荷不再相同的现象．美国发动机结构完整性
大纲（ＥＮＳＩＰ）指出：“流体失谐会对强迫响应水平
产生与激励幅值成比例的作用效果”．由此认为流
体失谐对响应水平起到重要作用，对其进行深入
研究是有必要的．
学者们对流体失谐影响下转子叶片振动特性

进行了一定研究：Ｋｅｍｐ等［８］研究了静子叶片在
不同分布方式下流体激励的变化，其中将叶片分
为３组，叶片间距变化１０％时，激励水平降低

６８％．Ｇｏｔｔｆｒｉｅｄ等［９］研究了Ｐｕｒｄｕｅ超声压气机
进口导向器叶片（ＩＧＶ）在引入几何失谐效应时的
流体激励振动问题，结果显示利用ＩＧＶ静子叶片
失谐设计，非定常内部ＩＧＶ应力降低接近６倍．
Ｋａｎｅｋ等［１０］利用三维计算流体动力学（ＣＦＤ）技
术和三维有限元方法研究了静子叶片非对称分布

和阻尼对叶片响应水平的影响．研究表明用Ｎ＝
２非对称静子叶片设计后转子叶片响应水平可以
降低接近５０％．孟越等［１１－１２］研究了前排静子叶片
采用流体失谐设计对后排转子叶片表面非定常气

动力的影响，结果认为考虑到转子叶片的固有频
率后，采用不对称叶栅失谐设计可以避开共振．
在以往对流体失谐问题的研究中，人为进行

流体失谐设计的目的是减小激振力进而控制叶片

的强迫响应水平．研究认为非对称静子分布可以
在一定频率范围内降低激励力，进而起到控制旋
转机械叶片响应的效果．在研究中人们关心两个
问题：①如何进行静子叶片失谐设计；②叶片响应
水平可以降低多少．
经过上述的研究显示：只有静子叶片非对称

分布方法，也就是将静子叶片分为几个部分，不同
部分之间的叶片数少量变化的方法可以起到降低

强迫响应水平的作用．并且要考虑制造和维护的
成本，低阶次的激励力，不稳定流体（喘振）的作用
等因素，目前也只有这种方法在工程中已经进行
了应用．
但是以上所有关于失谐流体对响应的影响研

究中，研究工作都是针对转子叶片，而没有针对叶
盘结构的响应特性进行研究．也就是说，研究中仅
仅关心流体失谐设计对激励在频率域的影响，没
有考虑流体失谐设计对激励在空间域的影响．因
此，本文主要研究了流体失谐设计对叶盘结构响
应特性的影响规律．研究中利用了简化激励模拟
实际流体激励，分析了不同静子设计方式下流体
激励的频域和空间特性，并且计算了在设计失谐

流体下实际工程叶盘结构的瞬态响应特性．

１　流体失谐设计理论

流体失谐设计的目的是降低叶盘结构的振动

响应．因此本节首先介绍叶盘结构的共振条件，其
次针对共振条件的不同方面，分别介绍流体失谐
设计理论．

１．１　叶盘结构共振条件

文献［１］指出：“当叶／盘系统耦合振动的固有
频率等于激振力频率，且激振力阶次等于节径数
时，出现最强烈的振动，称为共振”．这就是著名的
三重点原理，即叶盘耦合共振条件除了激励频率
与固有频率相等外，还需要激励阶次和振型节径
数相等．从能量的观点看，只有满足上述条件时叶
盘耦合强迫振动才能不断地从激振力吸收能量引

起共振．条件“固有频率等于激励频率”与普通结
构共振条件一致，在此不再赘述．以下主要针对
“激励阶次和振型节径数”相等进行理论推导．
假设静子叶片数为Ｎｓ，转子叶片数为Ｎｒ，则

激励相位差为φｅ可以表示为

φｅ＝
２π
Ｎｒ
Ｎｓ （１）

而激起振动振型相位差φｖ 是和激励阶次和转子
叶片数相关的，可表示为

φｖ＝
２π
Ｎｒ
Ｎｅ （２）

式（２）中Ｎｅ为激励阶次．当激励相位差和振型相
位差满足如下关系时，能够激起叶盘耦合共振．

φｅ＝２ｋπ±φｖ （３）

其中ｋ＝０，±１，±２，±３，…；将式（２）代入式（１），
显然满足

φｅ＝－φｖ＋
２π
Ｎｒ
（Ｎｓ＋Ｎｅ） （４）

当激励阶次

Ｎｅ＝Ｎｒ－Ｎｓ （５）

时，满足

φｅ＝φｖ＋２π （６）

若此时激励阶次与固有模态振型相同，可以激起
共振．
对静子叶片进行非对称设计进而得到失谐流

体激励，其目的即是使激励的频率发生变化，错开
叶盘的固有频率；同时使激励的空间分布也发生
变化，与叶盘的固有模态空间分布不同，从而使其
不能发生共振．１．２节和１．３节将分别从激励频
域特性和空间特性上给出流体失谐设计理论．

２０８
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１．２　流体失谐设计激励特性频域分析

当静子叶片均匀分布时，作用在第ｊ个叶片
上作用的流体激励形式为

Ｆｊ（ｔ）＝Ａ０＋∑
∞

ｎ＝１
Ａｎｓｉｎ（２πΩＮｓｎｔ＋φｊ）（７）

其中Ａ０ 为激振力的基值，Ａｎ 为激振力第ｎ阶脉
动分量的幅值，Ｎｓ 为前排静子叶片数，Ω 为转
速，ΩＮｓ为激振力的基频．ｔ为时间变量，φｊ 为第

ｊ个叶片的相位角，可以表示为

φｊ ＝
２πＮｓ
Ｎｒｊ

（８）

由于２，３阶激振频率的幅值很小，因此激振力可
以简化为第１阶脉动激振力，表达式为

Ｆｊ（ｔ）＝Ａ０＋Ａ１ｓｉｎ（２πΩＮｓｔ＋φｊ） （９）
此时明显可以看出激励频率为单频２πΩＮｓ．
将前一级静子进行非均匀分布设计，使其在

空间上分为两个区域，第一个区域分布Ｎｓ１／２个
叶片，第二个区域分布Ｎｓ２／２个叶片，两个区域各
占１８０°．此时失谐流体激励可以表示为

Ｆｊ（ｔ）＝

Ａ０１＋Ａ１１ｓｉｎ（２πΩＮｓ１ｔ＋φｊ１）　０≤ｔ＜
１
２Ω

Ａ０２＋Ａ１２ｓｉｎ（２πΩＮｓ２ｔ＋φｊ２）　
１
２Ω≤

ｔ＜ １
烅

烄

烆 Ω
（１０）

其中Ｎｓ１为上半圈静子叶片数目的２倍，Ａ０１为前
排静子数目按Ｎｓ１ 均布时流场激振力的定常量幅
值，Ａ１１ 为前排静子数目按Ｎｓ１ 均布时流场激振
力脉动分量幅值，φｊ１为前排静子数目按Ｎｓ１均布
时各个叶转子叶片上作用的流场激振力脉动分量

相位角，Ｎｓ２ 为下半圈静子数目的２倍，Ａ０２ 为前
排静子数目按Ｎｓ２ 均布时流场激振力的定常量幅
值，Ａ１２ 为前排静子数目按Ｎｓ２ 均布时流场激振
力脉动分量幅值，φｊ２ 为其脉动分量相位角．其中

φｊ１ ＝
２πＮ２１
Ｎｒ ｊ

φｊ２ ＝
２πＮｓ２
Ｎｒ ｊ

（１１）

令ｘ＝２πΩｔ，忽略相位角影响，则式（１０）为

Ｆ（ｔ）＝
Ａ０１＋Ａ１１ｓｉｎ（Ｎｓ１ｘ）　０≤ｘ＜π
Ａ０２＋Ａ１２ｓｉｎ（Ｎｓ２ｘ）　π≤ｔ＜２｛ π

（１２）
以下分析失谐激励的频域特性．由于这个函数满
足收敛定理，因此可以得到函数的Ｆｏｕｒｉｅｒ级数
形式如下：

Ｆ（ｘ）＝ａ０２＋∑
∞

ｎ＝１

［ａｎｃｏｓ（ｎｘ）＋ｂｎｓｉｎ（ｎｘ）］

（１３）

ａｎ ＝ １π∫
π

－π
Ｆ（ｘ）ｃｏｓ（ｎｘ）ｄｘ

（ｎ＝０，１，２，３，…）

ｂｎ ＝ １π∫
π

－π
Ｆ（ｘ）ｓｉｎ（ｎｘ）ｄｘ

（ｎ＝１，２，３，…）

ｃｎ ＝ ａ２ｎ＋ｂ２槡 ｎ （１４）
积分化简后得到各项系数的表达式如下：

ｃ０ ＝ １２
（Ａ０１＋Ａ０２）

ｃＮ１ ＝Ａ１１２

ｃＮ２ ＝Ａ１２２

ｃｎ ＝
０　　　　　 ｎ为偶数

（ａｎ１＋ａｎ２）２＋（ｂｎ１＋ｂｎ２）槡 ２　　ｎ烅
烄

烆 为奇数

（１５）
其中

ａｎ１ ＝ －２　Ｎｓ１
（ｎ＋Ｎｓ１）（ｎ－Ｎｓ１）

Ａ１１
π

ａｎ２ ＝
２　Ｎｓ２

（ｎ＋Ｎｓ２）（ｎ－Ｎｓ２（ ））Ａ１２π
ｂｎ１ ＝ ２ｎ

Ａ０１
π

ｂｎ２ ＝－２ｎ
Ａ０２
π

（１６）

此时激振力的频率由谐调流体时的单频形式变化

为多频形式，频率包括转速的奇数倍、Ｎｓ１ 倍和
Ｎｓ２倍．其中基值ｃ０为上半周基值Ａ０１与下半周基
值Ａ０２ 的平均量；频率为转速的Ｎｓ１ 倍的激励幅
值ｃＮ１ 为上半周脉动量幅值的一半，而频率为转
速的Ｎｓ２ 倍的激励幅值ｃＮ２ 为下半周脉动量幅值
的一半．其余频率激励的幅值与倍数ｎ值有关：当
ｎ较小时，ｂｎ１ 和ｂｎ２ 所占的比重比较大，此时，若
激励的基指分量Ａ０１ 和Ａ０２ 相差较大时，

ｂｎ１－ｂｎ２ ＝ ２ｎπ
（Ａ０１－Ａ０２） （１７）

所占的比重会比较大，此时低频分量ｃｎ 会比较
大．当ｎ接近Ｎｓ１ 和Ｎｓ２ 时，

ａｎ１ ＝ －２　Ｎｓ１
（ｎ＋Ｎｓ１）（ｎ－Ｎｓ１）

Ａ１１
π

ａｎ２ ＝
２　Ｎｓ２

（ｎ＋Ｎｓ２）（ｎ－Ｎｓ２［ ］）Ａ１２π （１８）

以上两项会比较大，此时也会导致激励幅值ｃｎ 比
较大．

３０８
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１．３　流体失谐设计激励特性空间分析

对流体激励特性进行空间特性分析时，可以
将任意时刻的激励在周向进行Ｆｏｕｒｉｅｒ展开，得
到其节径谱．根据１．１节理论，某一时刻的谐调流
体激励在空间上分布为单一节径，因此将得到单
一节径的节径谱；而对于失谐流体激励，其节径谱
将不再是单一成分，而是具有多个节径．在本文
中，进行节径谱计算，即是对式（９）（谐调流体激
励）或者式（１０）（失谐流体激励）在任意时刻进行
周向各点的Ｆｏｕｒｉｅｒ展开．以下给出失谐激励空
间Ｆｏｕｒｉｅｒ展开的相关理论［１３］．
对于谐调或者失谐流体激励，在任一时刻激

励其在周向的Ｆｏｕｒｉｅｒ展开表示为

ｆｊ ＝ ∑
［Ｎｒ／２］

Ｅ＝０
ｃｏｓ（ｊθＥ）ＦＥ＋ｓｉｎ（ｊθＥ）ＦＥ （１９）

其中 ［Ｎｒ／２］表示取整．此时将向量

φｎｄｅ＝ ｛Ｆ０　Ｆ１　…　Ｆ［Ｎｒ／２］｝ （２０）
称为激励节径谱，向量中的ＦＥ 表示激励阶次为Ｅ
的分量所对应的幅值．

２　瞬态响应分析方法

叶盘结构瞬态响应求解流程如下：首先利用
有限元软件 ＡＮＳＹＳ１１．０进行前处理，提取叶盘
结构的质量，刚度和阻尼矩阵；其次由于模型规模
过大，编制程序在模态域对模型进行减缩；最终利
用精细积分法求解叶盘结构的瞬态响应问题．求
解过程如图１所示．以下根据图１对模态减缩和
精细积分法做简要介绍．

图１　响应特性分析流程

Ｆｉｇ．１　Ａｎａｌｙｔｉｃａｌ　ｐｒｏｃｅｄｕｒｅ　ｏｆ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ

根据发动机的工作原理，叶盘结构的载荷主
要以阶次激励为主，结构的响应表现为阶次振动，

振动的响应可以通过对激励频率附近的密集模态

族进行线性叠加来表示，因而可以借鉴基于系统
模态族的模态综合理论对模型进行模态减缩，提
高时域求解的效率．根据有限元法得到系统的运
动方程如下：

［Ｍ］｛̈ｕ｝＋［Ｃ］｛ｕ｝＋［Ｋ］｛ｕ｝＝ ｛Ｆ｝ （２１）
［Ｍ］，［Ｃ］和［Ｋ］代表模型的质量、阻尼和刚度矩
阵，｛ｕ｝，｛ｕ｝和｛̈ｕ｝则分别代位移、速度和加速度
向量，｛Ｆ｝表示谐调或者失谐的流体激励载荷向
量．方便起见，假设系统阻尼为比例阻尼，可以写
成如下形式：

［Ｃ］＝α［Ｍ］＋β［Ｋ］ （２２）
式中α和β是比例阻尼系数．叶盘结构的固有模
态具有成族高度密集分布的特点，而各族模态对
响应的贡献又与其距离激励频率的远近有关，贡
献的程度会随着这个距离的增加而迅速衰减，因
而远离激励频率的模态成分对于受迫响应的贡献

非常微弱，这样叶盘结构的位移响应就可以通过
一组截断的模态近似表达

｛ｕ｝＝ ［Φ
⌒
０］｛η｝ （２３）

［Φ
⌒
０］为模态位移矩阵，其规模为ｎ×ｎｎ，ｎ为系统
自由度数，而ｎｎ 为所选取的模态数；｛η｝为模态坐
标向量．对于时不变系统，将式（２３）代入式（２１），

并在等式两端都前乘［Φ
⌒
０］的 Ｈｅｒｍｉｔｅ矩阵［Φ

⌒
０］Ｈ

即可得到经模态减缩的系统运动方程

［Ｍ
⌒
′］｛̈ｕ｝＋［Ｃ

⌒
′］｛ｕ｝＋［Ｋ

⌒
′］｛ｕ｝＝ ｛Ｆ

⌒
′｝
（２４）

其中 ［Ｍ
⌒
′］，［Ｃ

⌒
′］和 ［Ｋ

⌒
′］分别表示减缩后的模态

质量、模态阻尼与模态刚度矩阵，其规模为ｎｎ×

ｎｎ，而 ｛Ｆ
⌒
′｝为减缩后的模态载荷向量．
在进行瞬态响应特性求解时，利用了结构动

力方程的精细时程积分方法［１４］，该方法用于求解
线性定常结构动力方程数值结果非常准确．其核
心思想是，将定常系统的逐步积分公式转化成一
系列的矩阵—向量乘法，通过指数矩阵的加法定
理以及增量算法精确地求得该乘法的递推系数矩

阵，再根据初始条件，即可得到任意时间点的积分
结果．以下给出精细积分法的基本理论．将模态减
缩后的运动方程（２４）做如下处理：

｛ｐ｝＝ ［Ｍ
⌒
′］｛ｕ｝

｛ｑ｝＝ ｛ｕ｝ （２５）
则式（２４）可以转换为如下形式：

｛ν｝＝ ［Ｈ］｛ν｝＋｛ｒ｝ （２６）

４０８
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其中

｛ν｝＝
ｐ｛ ｝ｑ ，

［Ｈ］＝
０ Ｍ－１

－Ｋ －ＣＭ－［ ］１ ，
｛ｒ｝＝

０
︵Ｆ烅
烄

烆
烍
烌

烎′
（２７）

由常微分方程的理论，方程（２６）积分形式的解
答为

｛ν（ｔ）｝＝ｅ［Ｈ］（ｔ－ｔ０）｛ν０｝＋∫
ｔ

ｔ０
ｅ［Ｈ］（ｔ－ξ）｛ｒ（ξ）｝ｄξ

（２８）
将求解域划分为若干时间步长τ＝ｔｋ＋１－ｔｋ，则在
初始条件 ｛ν０｝已知的情况下各时刻的解可以由
如下的递推关系得到

｛νｋ＋１｝＝ ［Ｔ］｛νｋ｝＋∫
τ

０
ｅ［Ｈ］（τ－ξ）｛ｒ（ｔｋ＋ξ）｝ｄξ

（２９）
式中ξ为时间积分变量．假设非齐次项在时间步
长τ内是线性的，即

｛ｒ（ｔ）｝＝ ｛ｒ０｝＋｛ｒ１｝（ｔ－ｔｋ） （３０）
则递推关系可以表示为

｛νｋ＋１｝＝ ［Ｔ］（｛νｋ｝＋［Ｈ］－１（｛ｒ０｝＋
［Ｈ］－１｛ｒ１｝）－［Ｈ］－１（｛ｒ０｝＋

［Ｈ］－１｛ｒ１｝＋｛ｒ１｝τ） （３１）
其中

［Ｔ］＝ｅτ［Ｈ］ （３２）
由此即可求得叶盘结构在流体激励下的瞬态响应

特性．

３　数值算例

本节给出谐调和失谐流体激励下叶盘结构的

响应特性分析算例，分析流体失谐设计对控制叶
盘结构振动响应的效果．响应特性计算方法和过
程在第２节中已经给出．由于流体失谐设计是从
激励的角度来控制响应特性，因此研究中首先给
出激励特性分析，其次给出该激励作用下叶盘的
响应特性分析．

３．１　有限元模型

某型发动机压气机转子叶盘结构共有２３个
叶片，有限元模型如图２所示．采用８节点六面体
单元，模型中共有７９　１６６个单元，１０９　６１８个节点．
在端齿面上施加３个方向位移约束．前谐调一级
静子共有１８个叶片．响应特性分析中给定阻尼比
为５‰［１５］，响应特性计算时时间步长τ＝２．４１８　７×

１０－５　ｓ．

图２　转子叶盘有限元模型

Ｆｉｇ．２　Ｆｉｎｉｔｅ　ｅｌｅｍｅｎｔ　ｍｏｄｅｌ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｂｌａｄｅｄ　ｄｉｓｋ

３．２　谐调流体激励下叶盘响应特性

根据３．１节描述，前级静子共有１８个叶片，
本级转子共有２３个叶片．转速给定５　３９２．７ｒ／ｍｉｎ．
此时，模态分析得到叶盘的１弯５节径模态（图

３）固有频率为１　６１７．８Ｈｚ．由式（５）得到共振激励
阶次Ｎｅ＝５，与模态振型相位差满足共振条件，并
且由式（９）得到激励频率也为１　６１７．８Ｈｚ，满足共
振频率条件．因此判断该转速下均匀分布的静子
叶片产生的谐调流体激励会激起叶盘共振．

图３　叶盘１弯５节径模态振型

Ｆｉｇ．３　５ＮＤ（ｎｏｄａｌ　ｄｉａｍｅｔｅｒ）ｍｏｄａｌ　ｓｈａｐｅ　ｏｆ

ｔｈｅ　１ｓｔ　ｂｅｎｄｉｎｇｍｏｄｅ　ｆａｍｉｌｙ

３．２．１　激励特性

在每个叶片上施加单点激励来模拟流体激

励，按照式（９），令Ａ０ ＝０，忽略恒定流体压力的
影响，令Ａ１＝１Ｎ，静子叶片个数Ｎｓ＝１８，静子分
布如图４所示．图５给出了叶盘的激励频谱和节
径谱，其中图５（ａ）为某个叶片上一点的激励时序
频谱分析，而图５（ｂ）为各个叶片上对应同一点在
某时刻激励的空间节径谱分析．与前述分析一致，
激励频率为单频１　６１７．８Ｈｚ，激励阶次也为单阶

５０８
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图４　谐调静子叶片分布图

Ｆｉｇ．４　Ｓｙｍｍｅｔｒｉｃ　ｖａｎｅ　ｓｐａｃｉｎｇ

图５　谐调流体激励特性

Ｆｉｇ．５　Ｔｕｎｉｎｇ　ａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃ　ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ　ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ

次Ｎｅ＝５．

３．２．２　响应特性

图６为３．２．１节给定谐调激励作用下叶盘结
构某个叶片叶尖上一个结点的时域响应特性，本
文后面节中响应特性分析所选取的结点位置也同

样是该点．从图中明显可以看出此时叶盘处于共
振状态．由于转子叶盘是结构谐调的，不同叶片上
的同一位置的响应幅值相同，只是存在固定的相
位差．图７为谐调叶盘响应特性分析，图７（ａ）为
某个叶片上一点（图６（ａ）同一点）的频响特性，响
应频率与激励频率一致，为１　６１７．８Ｈｚ；图７（ｂ）为
某一时刻各个叶片上同一位置（图６（ｂ）同点）的
空间谱分析，响应空间分布与激励空间分布也一

致，为５节径．

图６　谐调流体激励下叶盘的时域响应

Ｆｉｇ．６　Ｔｉｍｅ－ｄｏｍａｉｎ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｂｌａｄｅｄ　ｄｉｓｋ

ｕｎｄｅｒ　ｔｕｎｉｎｇ　ａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃ　ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ

图７　谐调流体激励下叶盘响应特性

Ｆｉｇ．７　Ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｂｌａｄｅｄ　ｄｉｓｋ

ｕｎｄｅｒ　ｔｕｎｉｎｇ　ａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃ　ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ

６０８
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３．３　失谐流体激励下叶盘结构响应特性

在本节中给出２种典型失谐流体激励设计模
式，进而对典型失谐流体设计下的流体激励特性
和响应特性进行分析评价．

３．３．１　激励特性

１）失谐激励Ａ
按照式（１２），令Ａ０１＝０，Ａ０２＝０，Ａ１１＝１，Ａ１２＝

１．静子分布方式（图８）为：第一个区域分布１８／２
（Ｎｓ１＝１８）个叶片，第二个区域分布２０／２（Ｎｓ２＝
２０）个叶片，两个区域各占１８０°．

图８　失谐模式Ａ静子分布图

Ｆｉｇ．８　Ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ　ｖａｎｅ　ｓｐａｃｉｎｇ　Ａ

激励特性分析结果如图９所示．由图９（ａ）可以
看到，在原激励频率的位置（图５（ａ）），即１６１７．８Ｈｚ
时，激励幅值减小为１／２；但是激励频率由单频转
化为多频，并且由于静子数ｎ＝Ｎｓ１和ｎ＝Ｎｓ２所引
起的激励均为原谐调激励幅值的１／２，并且在两
者附近的激励频率均比较高，尤其是ｎ＝１９时，激
励幅值为０．６３６Ｎ．以上数值结果均与１．２节理论
结果一致．因此认为，经过流体失谐设计后，激励
力的幅值降低了，但是激励频率由单频转化为一
个频带．图９（ｂ）图所示为激励的空间阶次分布：

经过流体失谐设计后，激励由单一５节径转化为
多节径成分，除了包含由Ｎｓ１＝１８和Ｎｓ２＝２０所
引起的节径５和３外，在２，４，６等节径处激励的
幅值均比较大．
２）失谐激励Ｂ
第２类流体失谐设计方式，同样根据式（１２），

令Ａ０１＝０，Ａ０２＝０，Ａ１１＝１，Ａ１２＝１．给定第一个区
域分布１６／２（Ｎｓ１＝１６）个叶片，第二个区域分布

２０／２（Ｎｓ２＝２０）个叶片．两个区域各占１８０°．静子
分布方式如图１０所示．
图１１为失谐流体激励Ｂ的激励特性分析

图９　失谐流体模式Ａ激励特性

Ｆｉｇ．９　Ｔｈｅ　ａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃ　ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ　ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ

ｗｉｔｈ　ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ　ｖａｎｅ　ｓｐａｃｉｎｇ　Ａ

图１０　失谐模式Ｂ静子分布图

Ｆｉｇ．１０　Ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ　ｖａｎｅ　ｓｐａｃｉｎｇ　Ｂ

图．其中图１１（ａ）为激励的频域特性分析，图１１
（ｂ）图为激励的空间特性分析．从图１１（ａ）可以观
察到幅值较大的激励频率包括ｎ＝Ｎｓ１－１，ｎ＝
Ｎｓ１＋１，ｎ＝Ｎｓ１，ｎ＝Ｎｓ２－１，ｎ＝Ｎｓ２＋１，ｎ＝Ｎｓ２．
但是失谐激励Ｂ与失谐激励 Ａ的区别在于频率
成分中已经不包含ｎ＝１８频率成分（即叶盘５节
径模态固有频率）．同样对某一时刻的激励进行空
间Ｆｏｕｒｉｅｒ展开，分析结果如图１１（ｂ）所示．空间
谱的分布与频谱图有一定的类似，其中３节径和

７节径的幅值均为０．５．

７０８
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图１１　失谐流体模式Ｂ激励特性

Ｆｉｇ．１１　Ａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃ　ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ　ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ

ｗｉｔｈ　ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ　ｖａｎｅ　ｓｐａｃｉｎｇ　Ｂ

３．３．２　响应特性

１）失谐激励Ａ
图１２给出了失谐流体模式Ａ下叶盘的时域

强迫响应位移曲线．与图６比较，很明显本例的叶
盘强迫响应水平较小．与谐调流体激励下叶盘的
响应水平不同的是响应状态稳定后其幅值也是脉

动的．在转子转动一周的过程中，前半周叶片的响
应有增大的趋势，后半周为减小的趋势．这主要是
由于前半周静子分布仍然满足ｎ＝１８，激励频率
与固有频率一致；而后半周静子分布则产生了变
化，激励频率与固有频率不再一致．

图１２　失谐激励Ａ下叶盘的时域响应

Ｆｉｇ．１２　Ｔｉｍｅ－ｄｏｍａｉｎ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｂｌａｄｅｄ　ｄｉｓｋ

ｗｉｔｈ　ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ　ｖａｎｅ　ｓｐａｃｉｎｇ　Ａ

图１３为叶盘的空间节径谱（与图６（ｂ）同一
位置）图１４为叶盘上某点的响应频谱（与图６（ａ）
同一位置）．从图中可以看出响应仍以５节径，ｎ＝
１８频率成分为主．但是幅值已经降低了很多．

图１３　失谐激励Ａ下叶盘的响应节径谱

Ｆｉｇ．１３　Ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｎｏｄａｌ　ｄｉａｍｅｔｅｒ　ｓｐｅｃｔｒｕｍｓ

ｗｉｔｈ　ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ　ｖａｎｅ　ｓｐａｃｉｎｇ　Ａ

图１４　失谐激励Ａ下叶盘的响应频谱

Ｆｉｇ．１４　Ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ

ｗｉｔｈ　ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ　ｖａｎｅ　ｓｐａｃｉｎｇ　Ａ

２）失谐激励Ｂ
图１５给出了失谐流体模式Ｂ下叶盘的时域

强迫响应位移曲线．时域响应结果显示此时叶盘
的振动响应幅值非常小，处于非共振状态．这主要

图１５　失谐激励Ｂ下叶盘的时域响应

Ｆｉｇ．１５　Ｔｉｍｅ－ｄｏｍａｉｎ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｂｌａｄｅｄ　ｄｉｓｋ

ｗｉｔｈ　ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ　ｖａｎｅ　ｓｐａｃｉｎｇ　Ｂ
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是由于激励频率中不包含ｎ＝１８，激励频率与固
有频率错开，激励空间分布不包含５节径，也与固
有模态振型不相同，因此无法激起共振．从图１６
（响应空间分布）和图１７（响应频谱）也可以看到，
响应的空间成分与频率成分均与激励的空间成分

与频率成分相同，但是幅值非常小，失谐流体激励
无法激起共振．图１８给出了３种激励下的稳态时
域响应．

图１６　失谐激励Ｂ下叶盘的响应节径谱

Ｆｉｇ．１６　Ｒｅｓｐｏｎｓｅ　Ｎｏｄａｌ　ｄｉａｍｅｔｅｒ　ｓｐｅｃｔｒｕｍｓ

ｗｉｔｈ　ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ　ｖａｎｅ　ｓｐａｃｉｎｇ　Ｂ

图１７　失谐激励Ｂ下叶盘的响应频谱

Ｆｉｇ．１７　Ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ

ｗｉｔｈ　ａｓｙｍｍｅｔｒｉｃ　ｖａｎｅ　ｓｐａｃｉｎｇ　Ｂ

图１８　３种激励下的稳态时域响应

Ｆｉｇ．１８　Ｓｔｅａｄｙ　ｔｉｍｅ－ｄｏｍａｉｎ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ

ｗｉｔｈ　ｔｈｒｅｅ　ｋｉｎｄｓ　ｏｆ　ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ

最后给出３种激励作用下叶盘同一位置的稳
态响应特性（图１８），流体激励下叶盘结构耦合振
动响应特性结果显示２种流体失谐设计下响应水
平分别降低为谐调时的５８．０％和８．７％．可见流
体失谐设计对于控制叶盘结构共振响应水平效果

明显．

４　结　论

本文研究了非对称静子分布设计下失谐流体

激励特性和失谐流体激励下叶盘结构的振动响应

特性．首先推导了叶盘结构的共振理论和失谐流
体激励频域、空间分布理论；其次给出了工程叶盘
结构瞬态分析方法；最后给出了谐调流体和两种
非对称分布方式下失谐流体作用时工程叶盘的振

动响应特性．得到以下结论：

１）叶盘结构的共振条件不但要求激励频率
与固有频率相等，并且要求激励空间分布与模态
振型空间分布相同．
２）非对称静子叶片分布方式使流体激励频
率由单一频率变化为多频成分，激励空间分布由
单一节径数变化为多节径成分．
３）非对称静子分布能够有效减小叶盘结构
的振动响应水平．在进行流体失谐设计时，应尽量
保证激励频率错开固有频率，激励空间节径数错
开固有模态振型节径数．

参考文献：
［１］　宋兆泓．航空燃气涡轮发动机强度设计［Ｍ］．北京：北京航

空航天大学出版社，１９８８．

［２］　王建军，李其汉．航空发动机失谐叶盘振动减缩模型与应

用［Ｍ］．北京：国防工业出版社，２００９．

［３］　Ｃａｓｔａｎｉｅｒ　Ｍ　Ｐ，Ｐｉｅｒｒｅ　Ｃ．Ｍｏｄｅｌｉｎｇ　ａｎｄ　ａｎａｌｙｓｉｓ　ｏｆ　ｍｉｓ－

ｔｕｎｅｄ　ｂｌａｄｅｄ　ｄｉｓｋ　ｖｉｂｒａｔｉｏｎ：ｓｔａｔｕｓ　ａｎｄ　ｅｍｅｒｇｉｎｇ　ｄｉｒｅｃｔｉｏｎｓ

［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ　ｏｆ　Ｐｒｏｐｕｌｓｉｏｎ　ａｎｄ　Ｐｏｗｅｒ，２００６，２２（２）：３８４－３９６．

［４］　王建军，李其汉，朱梓根．失谐叶片－轮盘结构系统振动局部

化问题的研究进展［Ｊ］．力学进展，２０００，３０（４）：５１７－５２８．

　　　ＷＡＮＧ　Ｊｉａｎｊｕｎ，ＬＩ　Ｑｉｈａｎ，ＺＨＵ　Ｚｉｇｅｎ．Ｖｉｂａｔｏｒｙ　ｌｏｃａｌｉｚａ－

ｔｉｏｎ　ｏｆ　ｍｉｓｔｕｎｅｄ　ｂｌａｄｅｄ　ｄｉｓｋ　ａｓｓｅｍｂｌｉｅｓ：ａ　ｒｅｖｉｗｅ［Ｊ］．Ａｄ－

ｖａｎｃｅｓ　ｉｎ　Ｍｅｃｈｎｉｃｓ，２０００，３０（４）：５１７－５２８．（ｉｎ　Ｃｈｉｎｅｓｅ）

［５］　ＹＡＯ　Ｊｉａｎｙａｏ，ＷＡＮＧ　Ｊｉａｎｊｕｎ，ＬＩ　Ｑｉｈａｎ．Ｒｏｂｕｓｔｎｅｓｓ　ａｎａｌ－

ｙｓｉｓ　ｏｆ　ｍｉｓｔｕｎｅｄ　ｂｌａｄｅｄ　ｄｉｓｋ　ｕｓｉｎｇ　ｔｈｅ　ｕｐｐｅｒ　ｂｏｕｎｄ　ｏｆ

ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｄ　ｓｉｎｇｕｌａｒ　ｖａｌｕｅ［Ｊ］．ＡＳＭＥ　Ｊｏｕｒｎａｌ　ｏｆ　Ｅｎｇｉｎｅｅｒ－

ｉｎｇ　ｆｏｒ　Ｇａｓ　Ｔｕｒｂｉｎｅｓ　ａｎｄ　Ｐｏｗｅｒ，２００９，１３１（３）：０３２５０１（７

ｐａｇｅｓ）．

［６］　于长波．失谐叶盘结构的建模方法与振动特性研究［Ｄ］．

北京：北京航空航天大学，２０１０．

　　　ＹＵ　Ｃｈａｎｇｂｏ．Ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎ　ｏｎ　ｔｈｅ　ｍｏｄｅｌｉｎｇ　ｍｅｔｈｏｄ　ａｎｄ

ｖｉｂｒａｔｏｒｙ　ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ　ｏｆ　ｍｉｓｔｕｎｅｄ　ｂｌａｄｅｓ　ｄｉｓｋ　ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｓ

９０８



航　空　动　力　学　报 第２７卷

［Ｄ］．Ｂｅｉｊｉｎｇ：Ｂｅｉｊｎｇ　Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ　ｏｆ　Ａｅｒｏｎａｕｔｉｃｓ　ａｎｄ　Ａｓｔｒｏ－

ｎａｕｔｉｃｓ，２０１０．
［７］　王帅．整体叶盘结构失谐识别方法和动态特性实验研究

［Ｄ］．北京：北京航空航天大学，２０１０．

　　　ＷＡＮＧ　Ｓｈｕａｉ．Ｍｉｓｔｕｎｉｎｇ　ｉｄｅｎｔｉｆｉｃａｔｉｏｎ　ｔｈｅｏｒｙ　ａｎｄ　ｄｙｎａｍｉｃ

ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃ　ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ　ｆｏｒ　ｉｎｔｅｇｒａｌｌｙ　ｂｌａｄｅｄ　ｄｉｓｋ［Ｄ］．

Ｂｅｉｊｉｎｇ：Ｂｅｉｊｎｇ　Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ　ｏｆ　Ａｅｒｏｎａｕｔｉｃｓ　ａｎｄ　Ａｓｔｒｏｎａｕ－

ｔｉｃｓ，２０１０．
［８］　Ｋｅｍｐ　Ｒ　Ｈ，Ｈｉｒｓｃｈｂｅｒｇ　Ｍ　Ｈ．Ｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌ　ａｎｄ　ｅｘｐｅｒｉｍｅｎ－

ｔａｌ　ａｎａｌｙｓｉｓ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｒｅｄｕｃｔｉｏｎ　ｏｆ　ｒｏｔｏｒ　ｂｌａｄｅ　ｖｉｂｒａｔｉｏｎ　ｉｎ　ｔｕｒ－

ｂｏｍａｃｈｉｎｅｒｙ　ｔｈｒｏｕｇｈ　ｔｈｅ　ｕｓｅ　ｏｆ　ｍｏｄｉｆｉｅｄ　ｓｔａｔｏｒ　ｖａｎｅ　ｓｐａｃ－

ｉｎｇ［Ｒ］．ＮＡＣＡ－ＴＮ－４３７３，１９５８．
［９］　Ｇｏｔｔｆｒｉｅｄ　Ｄ　Ａ，Ｆｌｅｅｔｅｒ　Ｓ．Ｐａｓｓｉｖｅ　ｄｅｔｕｎｉｎｇ　ｆｏｒ　ＨＣＦ　ｒｅｄｕｃ－

ｔｉｏｎ［Ｒ］．ＡＩＡＡ　２００２－３６３４，２００２
［１０］　Ｋａｎｅｋｏ　Ｙ，Ｍｏｒｉ　Ｋ，Ｏｋｕｉ　Ｈ．Ｓｔｕｄｙ　ｏｎ　ｔｈｅ　ｅｆｆｅｃｔ　ｏｆ　ａｓｙｍ－

ｍｅｔｒｉｃ　ｖａｎｅ　ｓｐａｃｉｎｇ　ｏｎ　ｖｉｂｒａｔｏｒｙ　ｓｔｒｅｓｓ　ｏｆ　ｂｌａｄｅ［Ｒ］．

ＡＳＭＥ　ｐａｐｅｒ　ＧＴ－２００４－５３０２３，２００４．
［１１］　孟越，李林，李其汉．气动非谐对叶片非定常气动激振力影

响［Ｊ］．航空动力学报，２００７，２２（７）：１０６０－１０６４．

　　　ＭＥＮＧ　Ｙｕｅ，ＬＩ　Ｌｉｎ，ＬＩ　Ｑｉｈａｎ．Ｕｎｓｔｅａｄｙ　ａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃ　ｆｏｒｃｅ

ｏｆ　ｂｌａｄｅ　ｕｎｄｅｒ　ａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃ　ｍｉｓｔｕｎｅｄ　ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ

ｏｆ　Ａｅｒｏｓｐｃｅ　Ｐｏｗｅｒ，２００７，２２（７）：１０６０－１０６４．（ｉｎ　Ｃｈｉｎｅｓｅ）

［１２］　孟越，李林，李其汉．不对称静子叶片非谐方案研究［Ｊ］．航

空动力学报，２００７，２２（１２）：２０８３－２０８８．

　　　ＭＥＮＧ　Ｙｕｅ，ＬＩ　Ｌｉｎ，ＬＩ　Ｑｉｈａｎ．Ａｓｙｍｍｅｔｒｙ　ｓｔａｔｏｒ　ｍｉｓｔｕｎｅｄ

ｂｌａｄｅ　ｄｅｓｉｇｎ　ａｎｄ　ｒｅｓｅａｒｃｈ［Ｊ］．Ｊｏｕｒｎａｌ　ｏｆ　Ａｅｒｏｓｐａｃｅ　Ｐｏｗｅｒ，

２００７，２２（１２）：２０８３－２０８８．（ｉｎ　Ｃｈｉｎｅｓｅ）

［１３］　姚建尧．流体激励下谐调和失谐叶盘结构响应分析［Ｄ］．

北京：北京航空航天大学，２０１０．

　　　ＹＡＯ　Ｊｉａｎｙａｏ．Ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ａｎａｌｙｓｉｓ　ｆｏｒ　ｔｕｎｅｄ　ａｎｄ　ｍｉｓｔｕｎｅｄ

ｂｌａｄｅｄ　ｄｉｓｋ　Ｕｎｄｅｒ　ｆｌｕｉｄ　ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ［Ｄ］．Ｂｅｉｊｉｎｇ：Ｂｅｉｊｎｇ　Ｕ－

ｎｉｖｅｒｓｉｔｙ　ｏｆ　Ａｅｒｏｎａｕｔｉｃｓ　ａｎｄ　Ａｓｔｒｏｎａｕｔｉｃｓ，２０１０．
［１４］　钟万勰．应用力学对偶体系［Ｍ］．北京：科学出版社，２００２．
［１５］　Ｓｅｉｎｔｕｒｉｅｒ　Ｅ，Ｌｏｍｂａｒｄ　Ｊ　Ｐ，Ｄｕｍａｓ　Ｍ，ｅｔ　ａｌ．Ｆｏｒｃｅｄ　ｒｅ－

ｓｐｏｎｓｅ　ｐｒｅｄｉｃｔｉｏｎ　ｍｅｔｈｏｄｏｌｏｇｙ　ｆｏｒ　ｔｈｅ　ｄｅｓｉｇｎ　ｏｆ　ＨＰ　ｃｏｍ－

ｐｒｅｓｓｏｒｓ　ｂｌａｄｅｄ　ｄｉｓｋｓ［Ｒ］．ＡＳＭＥ　ｐａｐｅｒ　ＧＴ－２００４－５３３７２，

　　　２００４．

０１８


